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В связи с производством транспортных средств мощностью 230 и 280 л. с. воз-
никла проблема эффективности торможения прицепных средств, движущихся в со-
ставе автопоезда. Известные ранее тормозные привода не могут обеспечить син-
хронность торможения автопоезда, а также необходимое быстродействие срабаты-
вания тормозных цилиндров прицепа. Применение тормозного крана со следящим 
действием в контуре гидропривода тормозов прицепа позволит устранить приведен-
ные выше недостатки. 
Среди основных задач достижения эффективности торможения важное значе-
ние имеет исследование динамики гидравлического тормозного привода. Целью ди-
намического расчета является обеспечение максимального быстродействия привода 
при минимальной величине перерегулирования. Важно также учесть закон измене-
ния управляющего давления – h(t). По результатам динамического расчета оценива-
ют качество переходного процесса. 
Принципиальная схема гидравлического тормозного привода с тормозным кра-
ном представлена на рис. 1. Управляющее давление – h(t) поступает в полости ко-
лесных цилиндров тягача 4 и на управляющий золотник тормозного крана 3.  
 
Рис. 1. Принципиальная схема гидравлического тормозного привода автопоезда:  
1 – насос; 2 – предохранительный клапан; 3 – тормозной кран; 4 – колесные цилинд-
ры тягача; 5 – колесные цилиндры прицепа; 6 – главный тормозной цилиндр;  
7 – тормозная педаль; 8 – бак 
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В исследуемом гидравлическом тормозном приводе до 40 % всего объема жид-
кости находится в колесных тормозных цилиндрах, поэтому была принята модель с 
тремя сосредоточенными объемами жидкости. В этом случае принято, что объемы 
жидкости распределяются поровну между цилиндрами. 
При исследовании динамики гидравлического тормозного привода приняты 
следующие допущения: 
 тормозные механизмы тягача и прицепа имеют одинаковую упругую харак-
теристику и заменяются эквивалентным механизмом, объем колесного цилиндра ко-
торого равен суммарному объему заменяемых колесных цилиндров; 
 свойства рабочей жидкости (температура, плотность, кинематическая вяз-
кость) не изменяются в течение всего процесса торможения; 
 длина гидравлических магистралей (li < 15 м) сравнительно небольшая и по-
этому влиянием волновых процессов на динамику системы можно пренебречь. То 
есть гидравлический контур рассматривается как система с сосредоточенными пара-
метрами. 
Математическая модель, описывающая динамику гидролинии, включает в себя 
три типа уравнений: дифференциальные уравнения движения перемещающихся де-
талей системы, уравнения течения жидкости в элементах гидролинии; уравнения ба-
ланса мгновенных массовых расходов. 
В нашей модели жидкость рассматривается сжимаемой и сосредоточенной в 
одном или нескольких объемах (система с сосредоточенными параметрами с учетом 
податливости элементов привода). В этом случае уравнения течения жидкости для 
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lka ;   – кинематическая вязкость жид-
кости, м2/с; k – коэффициент шероховатости трубопровода;   – коэффициент местного 
сопротивления;   – плотность жидкости, кг/м3; А – площадь проходного сечения, м2. 
Функция sign  введена для того, чтобы избежать искажения переходного про-
цесса при знакопеременной скорости движения жидкости. 
Уравнение баланса мгновенных объемных расходов жидкости для i-го узла 
имеет вид: 
Qi – Qj+1 – QiД = 0, 
где Qi, Qj+1 и QiД – входной и выходной расход жидкости, и расход жидкости, затра-
ченный на деформацию сосредоточенного в i-ом узле цепи, м3. 
На расчетной схеме привода (рис. 2) приведены: уi – узлы гидролиний; Аi – 
площади проходных сечений дросселей и гидравлических магистралей, м2;  (Рi) –
коэффициент податливости рабочей жидкости для i-го узла гидролинии; Рmax – мак-
симальное давление, развиваемое насосом, МПа; h(t) – управляющее входное воз-
действие (давление главного тормозного цилиндра тягача), МПа; xi – перемещение 
столба рабочей жидкости в i-м узле гидролинии, м; zi – перемещение соответствую-
щих поршней цилиндров, м; Ri – эквивалентное сопротивление участков гидроприво-
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да; m – масса рабочей жидкости в соответствующих магистралях ( iilAm  , где   – 
плотность жидкости, кг/м3), кг; kос – коэффициент обратной связи гидропривода. 
 
Рис. 2. Расчетная схема тормозного привода (изображена только прицепная часть) 
При составлении дифференциальных уравнений, описывающих динамику гид-
ропривода, воспользуемся методикой расчета гидроцепей, приведенной в [2]. Со-
гласно расчетной схеме привода (рис. 2), и принятой математической модели гидро-
цепи были составлены уравнения течения жидкости и расхода для каждого узла схе-
мы. Система дифференциальных уравнений, достаточно точно описывающих дина-






























































































































































В данной математической модели была учтена податливость жидкости в гид-
равлическом трубопроводе. Она включает в себя сжимаемость рабочей жидкости и 
податливость трубопроводов, уплотнений, гибких шлангов. Податливость сущест-
венно влияет на быстродействие и устойчивость тормозного привода, а также на ка-
чество переходного процесса. 
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Центральной проблемой современного этапа развития машиностроения является 
проблема разработки методологии организации автоматизированной процедуры про-
ектного анализа и синтеза. Поэтому в Белорусском национальном техническом уни-
верситете совместно с РУПП «БелАЗ» выполняются научно-исследовательские рабо-
ты по проектированию гидрообъёмного привода рулевого управления перспективных 
карьерных самосвалов.  
Одним из этапов данной работы является оценка конструктивных параметров 
гидравлического рулевого механизма (насоса-дозатора) на динамические характери-
стики привода. Для чего была поставлена задача разработать его математическую 
модель и выполнить расчетные исследования. 
Рассмотрим динамическую модель одной из фаз работы гидравлического руле-
вого управления – поворот управляемых колёс в одну из сторон. Насос-дозатор и 
принцип его действия описаны в работе [1]. На рис. 1 приведена его конструктивная 
схема, на базе которой была разработана расчётная схема привода. Моделирование 
привода проведем по методике, описанной в работе [2]. Запишем уравнение движе-





zdm   
где mп – приведённая к поршню масса подвижных элементов; z – перемещение 
поршня цилиндра; Ра – сумма активных сил, действующих на поршень; Рс – сумма 




zdm   
где Fп – площадь поршня; fш – площадь штока гидроцилиндра; р5 и р6 – давление  
в 5-м и 6-м узлах соответственно; Р0 – постоянная нагрузка; С1 – коэффициент пози-
ционной нагрузки.  
 
